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Основной задачей модернизации технологиче-
ских процессов в промышленности является уве-
личение энергоэффективности современного про-
изводства. Наиболее перспективной в этом плане
является оптимизация выбора мощности элемен-
тов силовой цепи, а также применение регулируе-
мого электропривода для общепромышленных
компрессорных агрегатов с учетом особенностей
и режимов их работы.
С этой целью проведено построение нагрузоч-
ных диаграмм углового компрессора в функции
угла поворота его вала. Существующая методика
выбора мощности элементов электрической сило-
вой цепи компрессора направлена на расчёт по ус-
реднённым параметрам, что даже при учёте специ-
фики нагрузки даёт излишний «запас» мощности
примерно на 10 %.
Расчет нагрузочных характеристик электропри-
вода компрессора на основе компьютерного моде-
лирования режимов работы позволит произвести
уточненный выбор силового оборудования и опти-
мизировать систему управления электроприводом
для обеспечения максимальной энергоэффектив-
ности [1–4]. Данная статья является продолжением
работ в этом направлении [5] и посвящена классу
угловых компрессоров. По кинематической схеме
компрессора составлена расчетная схема механиз-
ма движения (рис. 1).
На рис. 1 приняты следующие обозначения: Si –
ход поршня; r – радиус кривошипа; Li – длина ша-
туна; α=ωt – угол поворота коленчатого вала; ω –
угловая частота вращения коленчатого вала, рад/с;
βi – угол между осью шатуна и осью ряда; Pri и Pti –
радиальная и тангенциальная составляющие пор-
шневой силы; PΣi – результирующая поршневая си-
ла; Ni – нормальная сила ряда; Pшi – сила, дей-
ствующая вдоль шатуна; i – число двойных ходов
поршня за один оборот коленчатого вала.
Текущее значение хода поршня определяется
по формуле (1):
(1)
где r – радиус кривошипа, м; L – длина шатуна, м.
Рис. 1. Расчетная схема механизма движения
Учитывая, что sinβ/sinωt=r/L, т. е. отношению
радиуса кривошипа к длине шатуна, которое при-
нято обозначать λ, получим:
Разлагая выражение в степенной ряд и учиты-
вая только первые два члена ряда, имеем:
Подставив (1), получим:
Радиальная сила проходит через центр враще-
ния кривошипа и не создает вращающего момента
относительного этого центра. Таким образом,
в создании момента нагрузки механизма участвует
пара тангенциальных сил, значения которых зави-
сят от текущего положения коленчатого вала и мо-
дуля поршневой силы [2].
Вначале необходимо определить индикаторные
мощности в ступенях сжатия, а также требуемые
значения частоты вращения коленчатого вала при
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минимальной и максимальной производительно-
сти компрессора.
Степени сжатия каждой ступени определяются
как
где pкi – конечное давление нагнетания i-й ступени,
Па; pнi – начальное давление всасывания i-й ступе-
ни, Па.
Плотности воздуха перед всасывающими па-
трубками первой и второй ступеней можно вычи-
слить по формуле
где R – универсальная газовая постоянная сжимае-
мого воздуха, равная 287,2 Дж/кг.K; Tнi – темпера-
тура всасываемого воздуха на i-й ступени, К.
Определяем максимальную производитель-
ность, требуемую от компрессора потребителями
сжатого воздуха:
где Qimax – максимальная подача (расход) i-го по-
требителя сжатого воздуха, м3/мин; ni – количество
однородных потребителей i-го оборудования, шт.
Массовую максимальную производительность
компрессора рассчитываем по формуле:
Индикаторная мощность i-й ступени определя-
ется по формуле
где k – показатель адиабаты, численное значение
которого для воздуха составляет 1,4.
Суммарная максимальная индикаторная мощ-
ность компрессора равна:
Частота вращения коленчатого вала компрессо-
ра для обеспечения требуемой производительности
определяется по формуле
где Qi – требуемая i-я производительность ком-
прессора, м3/с; V1 – рабочий объем цилиндра пер-
вой ступени, м3; λ1 и λ2 – отношение радиуса кри-
вошипа к длине шатуна ступеней сжатия.
Рабочий объем цилиндра первой ступени най-
дем по формуле
где F1 – площадь внутренней полости цилиндра, м
2;
D1 – диаметр цилиндра первой ступени, м.
Находим минимальную массовую производи-
тельность:
Для определения зависимостей момента стати-
ческой нагрузки в функции угла поворота криво-
шипа необходимо рассчитать и построить зависи-
мости поршневых усилий в этой же функции, дей-
ствующие в обоих цилиндрах. Расчёт усилий осно-
ван на действительном газовом цикле в цилиндре
компрессора, который состоит из этапов сжатия,
нагнетания, расширения и всасывания.
Для упрощения расчёта не учитываем эффект
расширения газа после нагнетания, т. к. данный про-
цесс происходит достаточно быстро и можно счи-
тать, что давление газа после полного выталкивания
сжатого воздуха из цилиндра скачкообразно падает
от давления нагнетания до давления всасывания [2].
Определяем усилия всасывания и нагнетания
на каждой из ступеней:
Затем строим усилия сжатия со стороны колен-
чатого вала в соответствии с уравнением (2):
(2)
где S1 – начальная координата хода поршня, соот-
ветствующая началу сжатия, мм; Sik – текущая ко-
ордината хода поршня, мм; k – показатель адиаба-
ты сжатия воздуха.
На первом шаге расчета, когда αik и соответствую-
щее ему значение Sik равны нулевым значениям, воз-
никает проблема неопределённости (при делении
ноля на ноль), учитывая, что начальная координата
хода поршня S1 также будет равна нулю. В этом слу-
чае за начальную координату S1 принимают конеч-
ное значение хода поршня S, а за текущую координа-
ту Sik – величину Sib, которая определяется как
где Sib – текущая координата хода поршня со сто-
роны коленчатого вала; Sik – текущая координата
хода поршня со стороны крышки цилиндра.
При этом условный угол поворота коленчатого
вала, соответствующий текущему значению Sib,
определяется как
где αib – текущая координата угла поворота вала
со стороны коленчатого вала; αik – текущая коор-
дината угла поворота вала со стороны крышки ци-
линдра.
Из формулы (2), подставив вместо текущего
значения усилия сжатия значение усилия нагнета-
ния, можно определить текущую координату:
Решая уравнение (2) относительно α, получаем,
что угол поворота вала, соответствующий данному
значению хода поршня, равен 84°.
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После полного выталкивания газа из цилиндра
поршень изменяет направление движения на про-
тивоположное, при этом срабатывают всасываю-
щие клапаны, и воздух начинает засасываться в
цилиндр до момента времени, которое соответ-
ствует полному ходу поршня. Далее цикл повторя-
ется.
Сила инерции возвратно-поступательно движу-
щихся частей определяется по формуле
где ms – масса возвратно-поступательно движу-
щихся частей, кг.
При работе механизма компрессора возвратно-
поступательное движение совершают поршень,
крейцкопф, шток. Шатун совершает сложно-пло-
ское движение, которое является частью возврат-
2
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Рис. 2. Силы, действующие в цилиндрах компрессора при максимальной частоте вращения вала: а) для первой ступени; б) для
второй ступени
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но-поступательного, поэтому массу шатуна разби-
вают на две части: mшs=0,3mш и mшr=0,7mш, где mшs,
mшr – массы шатуна, участвующие в возвратно-по-
ступательном и во вращательном движении.
Определим суммарное численное значение
массы возвратно-поступательно движущихся ча-
стей по формуле
где mп, mк, mшт и mш – массы поршня, крейцкопфа,
штока и шатуна, кг.
Силы трения, действующие в ступенях, пола-
гают постоянными и меняющими знак после
каждой половины оборота вала, что соответствует
180°. При выполнении теоретических расчетов
считают, что сила трения возвратно-поступатель-
но движущихся частей составляет 60…70 % от об-
щей силы трения. Сила трения возвратно-посту-ï ê øò ø
0,3 ,
s
m m m m m= + + +
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Рис. 3. Силы, действующие в цилиндрах компрессора при минимальной частоте вращения вала: а) для первой ступени; б) для
второй ступени
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пательно движущихся частей определяется по
формуле
где NΣi – суммарная индикаторная мощность ком-
прессора при i-й скорости вращения вала, Вт; ηК –
механический КПД компрессора; ω i – i-я скорость
вращения вала двигателя, рад/с.
Результирующую поршневую силу РΣ находим
как алгебраическую сумму всех четырех сил, дей-
ствующих в цилиндре (Ргi, Psi, Pтрs и Ргкi).
Для учёта влияния на поршень атмосферного
давления рассчитываем усилия со стороны крыш-
ки Ргкi, которые равны усилиям, действующим на
поршень со стороны коленчатого вала, но в проти-
воположном направлении и в противофазе [2].
На рис. 2, а приведены зависимости всех сил,
действующих в цилиндре первой ступени, в функ-
ции от угла поворота коленчатого вала при макси-
мальной частоте вращения вала для определения
суммарной (поршневой) силы.
На рис. 2, б приведены зависимости всех сил,
действующих в цилиндре второй ступени, с учетом
того, что поршень второй ступени смещен относи-
тельно поршня первой ступени на 90o.
Далее рассчитаны значения результирующих
усилий и момента нагрузки в ступенях сжатия ком-
прессора при минимальной частоте вращения вала,
которая составляет 0,1 от номинального значения.
Газовые усилия в цилиндре при минимальной
скорости задания будут те же, что и при макси-
мальной, т. к. значения усилий газовых сил зависят
только от соотношения величин давлений всасы-
вания и нагнетания [1]. При изменении частоты
вращения изменится сила инерции возвратно-по-
ступательно движущихся частей, т. к. она является
функцией квадрата частоты вращения коленчатого
вала компрессора.
На рис. 3, а, приведены графики сил, действую-
щих в цилиндре со стороны вала и со стороны
крышки, и результирующая сила.
Анализ графика результирующей силы (рис. 3, а)
показывает, что действие силы инерции в создании
результирующей силы несущественно и результи-
рующая сила практически определяется усилиями
газовых сил.
Результаты расчета усилий при минимальной
производительности для второй ступени приведе-
ны на рис. 3, б.
Далее определён момент нагрузки, создаваемый
результирующими усилиями на валу компрессора.
Для определения момента нагрузки на валу вос-
пользуемся формулой:
где l – плечо, создаваемее результирующими сила-
ми первой и второй ступени (l=2r), м.
Результаты расчета в виде зависимостей момен-
тов нагрузки в функции от угла поворота вала
представлены на рис. 4.
Суммарный момент первой и второй ступени
можно посчитать по формуле
Следует отметить, что данный момент нагрузки
начнет действовать только тогда, когда продувоч-
ный вентиль будет закрыт, а двигатель разгонится
до максимальной скорости задания (т. е. будет ра-
ботать в установившемся режиме).
Помимо сил трения возвратно-поступательно
движущихся частей, будут действовать силы трения
вращательного движения. Момент сил трения вра-
щательного движения составляет обычно 30…40 %
от общей силы трения. Момент сил трения враща-
тельного движения определяется по формуле
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Рис. 4. Моменты нагрузки на валу в функции от угла поворота при максимальной частоте вращения
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Из графика суммарного момента на рис. 4 мож-
но определить максимальную и минимальную
мощность, необходимую компрессору, и подобрать
необходимый по мощности, моменту и диапазону
регулирования частоты электропривод.
Приведенные расчеты и графики получены  для
имитационной модели компрессора 302 ВП10/8 в
среде MatLab.
Полученные результаты можно использовать
для построения имитационной модели системы ав-
томатического регулирования скорости обобщён-
ного углового поршневого компрессора.
Выводы
Предложен алгоритм расчета параметров и ха-
рактеристик углового поршневого компрессора,
учитывающий характер движения кривошипно-
шатунного механизмов первой и второй ступеней
сжатия как специфической пульсирующей нагруз-
ки для регулируемого электропривода.
Методика выбора мощности элементов сило-
вой цепи компрессора с учётом изменения его про-
изводительности по расчётной упорядоченной на-
грузочной диаграмме позволяет снизить излишний
запас по мощности электропривода, который имел
место при выборе мощности по усреднённой диа-
грамме.
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Черновой медно-молибденовый концентрат
может служить источником извлечения ценных
компонентов в раствор. В одном из предлагаемых
вариантов ведения процесса, включающего обжиг
[1], в качестве подготовительных операций в тех-
нологической схеме использованы гранулирование
концентрата и сушка полученных гранул [2].
Концентрат характеризуется высокой степенью
дисперсности. Поэтому необходимо получить
на стадии окатывания такие гранул, которые соот-
ветствуют по свойствам основному условию – до-
стижению при обжиге высокого извлечения цен-
ных компонентов. Назначение последних – стаби-
лизация процесса окатывания с образованием гра-
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Приведены результаты исследования операции сушки, входящей в технологическую схему, которая включает гранулирование
чернового медно-молибденового концентрата месторождения «Тастау». Получены математические модели, описывающие
закономерности обезвоживания и изменение свойств материала в ходе термической обработки. Контролируемыми показате-
лями являлись относительная убыль массы при сушке, при последующем досушивании гранул, степень их обезвоживания. Уста-
новлено, что особенности фазового состава влияют на результаты их последующей обработки. Специфика рассматриваемого
материала определяет также и выбор комбинаций обжига и выщелачивания, при использовании которых стало возможным до-
стижение заданной цели – наиболее полного извлечения меди и молибдена.
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